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Resum 
El present Treball de Fi de Grau (TFG) ha consistit en la realització d’un estudi, mitjançant 
la modelització i la simulació numèrica, d’un sistema de refrigeració amb compressors 
alternatius d’etilè. 
Es va començar realitzant una cerca d’informació per tal d’entendre i comprendre el 
funcionament dels sistemes de refrigeració de doble etapa amb compressors de pistons 
alternatius de doble etapa que s’utilitza a la planta de Solvay polímers. Un cop feta aquesta 
cerca, es va buscar un software per a poder modelitzar i simular el sistema: un software 
que es cenyia als objectius del projecte és el programa Flowmaster®. En la modelització 
del sistema s’han utilitzat els elements d’aquest software que millor reproduïen el sistema 
real. 
Les mesures experimentals realitzades anteriorment al projecte es va constatar l’existència 
en els col.lectors d’impulsió de vibracions polsants d’elevada amplitud amb modulacions en 
el temps. Aquest comportament vibratori es va comprovar que era diferent segons el 
nombre de compressors que hi havia en marxa. Així doncs, en aquest treball s’ha intentat 
explicar l’origen d’aquests fenòmens mitjançant la modelització del sistema i la posterior 
simulació sota diferents condicions operatives. 
El sistema de refrigeració consta de dos parts o subsistemes, el subsistema que fa 
referència als compressors que impulsen l’etilè i el subsistema de les canonades que 
vehiculen el fluid fins als diferents components. Així doncs les vibracions observades en la 
planta es poden veure afectades per moltes causes com ara les possibles diferències de 
fase entre les pulsacions de pressió generades pels  diferents compressors o per les petites 
possibles diferències de velocitat de gir dels motors que impulsen els compressors. Per tal 
de descobrir-ne els motius s’han realitzat diferents simulacions variant tant les fases entre 
els diferents compressors com  les velocitats de gir dels motors i, així mateix, s’han simulat 
engegades i aturades dels compressors. 
Posteriorment, s’han analitzat els resultats de les simulacions. Amb això, s’ha aconseguit 
verificar que  una possible causes de les fluctuacions de les vibracions a les canonades: 
son les petites diferències en les velocitats de gir dels motors d’inducció. També s’ha 
aconseguit simular els canvis de comportament de les pulsacions de pressió quan es 
produeixen les engegades i les aturarades dels diferents compressors. Finalment, s’ha 
determinat quines són les configuracions entre desfasaments dels compressors que 
minimitzen les oscil·lacions de pressió alhora que maximitzen el cabal vehiculat. 
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1. Glossari 
CFD: “Computational Fluid Dynamics” o mecànica de fluids computacional. 
CAD: “Computer-aided design” o disseny assistit per ordinador. 
∆t: Interal de temps o pas de temps en els quals es simula i s’obtenen dades. 
Sin(0): Senyal sinusoïdal desfasat 0 graus. 
Sin(45): Senyal sinusoïdal desfasat 45 graus. 
Sin(90): Senyal sinusoïdal desfasat 90 graus. 
Sin(135): Senyal sinusoïdal desfasat 135 graus. 
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2. Prefaci 
Aquest projecte deu els seus orígens a una estada per part dels professors Xavier Escaler 
Puigoriol i Esteve Jou Santacreu, ambdós pertanyents al Departament de Mecànica de 
Fluids de l’Escola Tècnica Superior d’Enginyeria Industrial de Barcelona, a la planta de 
Solvay Polimers de Spinneta Marengo -Itàlia- per a solucionar un problema de vibracions 
en les canonades d’un sistema de refrigeració amb etilè.  
Aquestes vibracions, en alguns cassos, arribaven a produir el trencament de les 
canonades. En el posterior informe que varen redactar s’atribuí la causa d’aquestes 
vibracions a les pulsacions de pressió generades pels tres compressors de pistó que 
impulsaven l’etilè a tot el sistema.  
En aquest projecte es simularà el comportament d’aquest sistema per a comprovar i validar 
les observacions fetes a la planta de Spinneta Marengo. 
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3. Introducció 
Aquest treball de fi de grau pretén realitzar un estudi fluidodinàmic d’un sistema format per 
tres compressors de pistó amb dues etapes cadascun mitjançant un model numèric 
unidimensional. 
3.1. Objectius i abast del projecte 
Els principals objectius d’aquest projecte són: 
• Comprendre el funcionament d’un sistema de refrigeració amb compressors de 
doble etapa que usa l’etilè com a fluid. 
• Desenvolupar un model numèric fiable i acurat del sistema real que reprodueixi el 
seu comportament. 
• Simular a partir del model el comportament del sistema sota diferents condicions 
d’operació. 
• Analitzar els resultats obtinguts per intentar comprendre el comportament mesurat i 
poder fer recomanacions per millorar-lo. 
Els objectius complementaris són: 
• Aprendre a utilitzar el programa de modelització i simulació fluidodinàmica 
Flowmaster®. 
• Aprofundir en els coneixements de mecànica de fluids. 
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4. Descripció del sistema de refrigeració 
El sistema a estudiar és una unitat de refrigeració que usa l’etilè com a fluid refrigerant. La 
unitat es situa a l’empresa Solvay Polímers ubicada al parc industrial de Spinneta Marengo 
-Piemont, Itàlia. Aquesta empresa, que pertany a la química multinacional Solvay, es dedica 
a la fabricació de materials polimèrics. 
4.1. Funcionament d’un sistema de refrigeració 
En aquest cas, la unitat de refrigeració és un sistema per compressió múltiple d’etilè en 
sistema de doble etapa. Aquest sistema basa el seu funcionament en desplaçar l’energia 
tèrmica entre dos focus, creant zones d’alta i de baixa pressió confinades en 
intercanviadors de calor en els quals el fluid es troba en processos de canvi d’estat, de 
líquid a vapor i viceversa. 
El fluid (etilè en el sistema d’estudi) circula en circuit tancat per dins la unitat de refrigeració 
trobant-se en estat líquid i en estat vapor.  
En la Figura 4-1 es mostra el funcionament d’aquest sistema. 
 
Fig. 4-1. Esquema d’un sistema de refrigeració de doble etapa. 
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El sistema de doble etapa – veure Figura 4-1- està especialment concebut per a arribar a 
baixes temperatures a les quals, amb un sistema d’una etapa requeririen elevades 
relacions de compressió. 
Per a dit fet, els gasos ja comprimits de la primera etapa –etapa de baixa- es barrejaran 
amb els gasos provinents de la evaporació d’una part del flux màssic d’etilè condensat el 
qual s’evapora mitjançant una vàlvula d’expansió termostàtica (VET). A aquest flux ja 
vaporitzat se l’anomena flux màssic intermedi. Els dos fluxos de vapor entren a menor 
temperatura i major cabal a la segona etapa, o etapa d’alta compressió. 
El mencionat vapor del refrigerant vaporitzat per la VET circula per l’interior d’un serpentí el 
qual opera com a intercanviador de calor a fi de refredar-se fins a condensar, generant així 
el subrefredament del sistema frigorífic. 
A l’entrada de l’evaporador es vaporitza l’etilè  mitjançant una vàlvula d’expansió per a dur a 
terme el fenomen de refrigeració a baixa temperatura. Seguidament i després d’un 
determinat sobreescalfament, el vapor sobreescalfat ingressa a la succió de la primera 
etapa. [1] 
4.2. Funcionament d’un compressor alternatiu de doble etapa 
Un compressor alternatiu, també anomenat compressor de pistó o de desplaçament positiu, 
és un compressor de gasos que funciona degut al desplaçament d’un èmbol dins d’un 
cilindre mogut per un cigonyal i una biela per a obtenir gasos a alta pressió. 
El gas a comprimir entra, a una pressió baixa, per la vàlvula d’admissió del cilindre, aspirat 
pel moviment descendent del pistó. Posteriorment, es comprimeix quan el pistó ascendeix i 
descarrega el gas comprimit per la vàlvula d’escapament.  
Els compressors instal·lats en la planta de Solvay són compressors de doble etapa, és a 
dir, compressors que aspiren i comprimeixen alhora, ja que tal i com es mostra a la Figura 
4-2 el compressor està format per un pistó que quan es mou cap a l’esquerra comprimeix el 
gas per la seva part esquerra i absorbeix gas per la seva part dreta; i a l’inrevés quan el 
pistó es mou cap a la dreta. 
 
Fig. 4-2. Representació d’un pistó alternatiu de doble etapa. 
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4.3. Descripció física del sistema instal·lat a la planta Solvay 
La unitat de refrigeració de la planta de Spinneta Marengo consta de tres compressors de 
pistó alternatius amb doble etapa de compressió que treballen en paral·lel impulsant l’etilè 
cap als diferents elements (evaporadors, condensadors i intercanviadors). Alhora, 
cadascun dels compressors esta impulsant fluid en la primera i segones etapes 
respectivament. 
En la Figura 4-3 es poden observar les diferents etapes (I i II). S’indiquen per colors les 
diferents succions de fluid cap als compressors i la descàrrega del fluid dels compressors 
cap als diferents elements del sistema. 
 
Fig. 4-3. Vista en planta del sistema de refrigeració. 
En la Figura 4-4 es mostra un plànol de la vista en planta de les instal·lacions de la planta 
de Solvay polímers a partir de la qual s’han extret les dimensions de les canonades. 
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Fig. 4-4. Vista en planta del sistema de refrigeració instal·lat a la planta Solvay. 
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A la Figura 4-5 es mostren els tres compressors instal·lats a la planta amb els respectius 
motors d’inducció -en blau-, d’esquerra a dreta són el compressor A, el B i el C. 
 
Fig. 4-5. Vista posterior dels compressors de la planta Solvay. 
En concret, aquest treball, estudiarà la part del sistema formada pels tres compressors i les 
canonades de descàrrega fins a arribar als components –aquests ja exclosos de l’estudi, ja 
que les vibracions que deterioren el sistema es duen a terme en aquestes canonades. 
4.4. Paràmetres operatius 
Per a poder procedir amb el modelatge del sistema es precisaven diferents dades sobre el 
circuit real. Al no disposar-les, es va contactar amb un treballador de la planta de Spinneta 
Marengo. Les dades proporcionades es mostren a la Taula 4-1. 
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Etapa Etapa I Etapa II 
Flux màssic [kg/h] 2700 4600 
Flux màssic [kg/s] 0,75 1,278 
Material de les 
canonades 
AISI 304 AISI 304 
 Succió Descàrrega Succió Descàrrega 
Diàmetre [m] 0,3048 0,2032 0,2032 0,1524 
Temperatura [ºC] -80 20 -60 90 
Pressió [bar] 0,1 - 0,6 4,5 4,5 15 
Estat Gas Gas Gas Gas 
Taula 4-1. Dades del sistema de refrigeració. 
4.5. Flux pulsatiu a la sortida del compressor 
Els motors d’inducció que impulsen els compressors tenen una velocitat nominal de gir de 
750 rpm. Aquesta velocitat de gir es tradueix a una freqüència pulsativa de la pressió de 25 
Hz ja que en cada revolució del motor hi tenen cabuda dues compressions del pistó.  
Les pulsacions de pressió de sortida d’un compressor són com les de la Figura 4-6. 
 
Fig. 4-6. Oscil·lacions de la pressió al engegar un compressor. 
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A la planta poden operar indistintament un, dos o tres compressors segons les necessitats 
de producció i no hi ha cap tipus de control sobre la sincronització dels compressors. És a 
dir, es pot donar el cas que les pulsacions generades per dos compressors en 
funcionament presentin qualsevol diferència de fase entre elles. A més a més, també hi ha 
la possibilitat que, degut al lliscament que presenten per disseny els motors d’inducció, les 
velocitats de gir no siguin exactament iguals i presentin petites diferències que tampoc 
poden ser controlades pels operadors ja que depenen de les condicions de càrrega. 
El comportament esperat per un pistó alternatiu és com el que es mostra a la Figura 4-7, on 
es mostren els comportament de la pressió, el cabal i el desplaçament de les vàlvules. [2] 
 
Fig. 4-7. Representació de la pressió i cabal a l’interior d’un cilindre. 
4.6. Conceptes de mecànica de fluids 
Aquest projecte tracta sobre la realització d’una simulació fluidodinàmica d’un sistema de 
canonades sotmès al pas d’un fluid en estat gasos (etilè) mitjançant l’ús d’un software de 
simulació de dinàmica de fluids (FlowMaster®). 
Concretament es pretén simular les oscil·lacions de pressió al sotmetre el sistema de 
canonades a l’acció de tres compressors de doble etapa que impulsaran l’etilè en estat 
gasos al llarg de les canonades. Aquests resultats s’analitzaran i es contrastaran també 
amb resultats experimentals mesurats durant la visita esmentada anteriorment dels 
professors del departament a la planta de Spinneta Marengo. 
És per aquests motius que cal entendre i conèixer les bases de mecànica de fluids 
necessàries per a entendre i comprendre el contingut d’aquest treball. 
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A continuació s’expliquen alguns conceptes bàsics de mecànica de fluids necessaris per a 
entendre el contingut d’aquest treball. 
4.6.1. Flux transitori i flux estacionari 
Tots els fluxos transitoris són transicions, de llarga o curta durada, des d’un flux estacionari 
a un altre. Cada flux transitori és la resposta del fluid a algun canvi en les seves propietats 
hidràuliques de contorn. En un flux transitori les seves propietats canvien constantment, en 
canvi, en un flux estacionari aquestes es mantenen constants. 
4.6.2. Flux compressible i incompressible 
Es parla de flux compressible quan la densitat varia respecte el temps. En canvi, per a un 
flux incompressible, la densitat es manté constant. Aquestes variacions de densitat venen 
produïdes per variacions en la pressió. Per a parlar de flux compressible en un líquid 
caldrien variacions de pressió de l’ordre de 108 Pascals, variacions de pressió molt difícils 
d’aconseguir. Per aquest motiu, en líquids quasi sempre es parla de  flux incompressible; 
en canvi, en els gasos només calen variacions de pressió de l’ordre de 2:1, variacions de 
pressió que dins un gas s’esdevenen amb molta facilitat, així doncs, normalment quan es 
parla d’un gas aquest s’associarà amb un flux compressible. 
4.6.3. Flux laminar i turbulent 
Un flux es pot classificar en laminar o turbulent. El flux laminar és podria descriure com un 
flux ordenat, i el flux turbulent es podria caracteritzar com un flux més aviat caòtic amb 
remolins. El flux laminar s’esdevé per nombres de Reynolds petits, per altra banda el flux 
turbulent s’esdevé per nombres de Reynolds grans. 
El nombre de Reynolds és un nombre adimensional que relaciona els termes viscosos amb 
els termes d’inèrcia. És, doncs, el quocient entre el producte de la velocitat del fluid per al 
diàmetre de la canonada entre la viscositat cinemàtica del fluid. 
4.7. Resultats experimentals mesurats a la planta Solvay 
A continuació, es mostren alguns dels resultats obtinguts en la visita dels professors del 
Departament de Mecànica de Fluids a la planta de Spinneta Marengo. 
En la Figura 4-8 es mostren els nivells de vibració en diferents punts del sistema de 
canonades durant l’engegada del compressor B estant el compressor C en estat 
estacionari. Durant els 8 minuts que duren les mesures s’hi pot observar el compressor C 
treballant en estat estacionari, després el transitori degut a l’engegada del compressor B i 
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finalment l’estacionari dels compressors B + C treballant conjuntament. 
 
Fig. 4-8. Nivells de vibració durant l’engegada del compressor B estant C en règim 
estacionari. 
En la Figura 4-9 es mostren els nivells de vibració en diferents punts del sistema de 
canonades durant l’aturada del compressor C estant els compressors A + B + C treballant 
en estat estacionari. Durant els 8 minuts que duren les mesures s’hi pot observar els tres 
compressors treballant en estat estacionari, després el transitori degut a l’aturada del 
compressor C (transitori que dura 150s) i finalment l’estacionari dels compressors A + B 
treballant conjuntament. 
En l’anterior figura també s’aprecia un comportament fluctuant de les oscil·lacions de 
pressió quan els compressors treballen en règim estacionari, és a dir, que l’amplitud de les 
oscil·lacions de pressió varia amb el temps. Aquest comportament fluctuant es deu a que 
els compressors no giren a 750 rpm exactament, i aquestes petites diferències sobre la 
velocitat de gir són les que fan que l’amplitud de les pulsacions variï amb un període igual a 




Fig. 4-9. Nivells de vibració durant l’aturada del compressor C estant els tres compressors 
treballant en estat estacionari. 
En la Figura 4-10 es mostra l’espectre freqüencial de les vibracions verticals en el punt 2C1 
de la segona etapa quan els compressors A + B estant treballant alhora i en estat 
estacionari. 
Aquest espectre freqüencial es deu a les pulsacions de pressió generades pel moviment 
alternatius dels pistons que impulsen l’etilè cap al sistema de canonades. 
                                               
1
 Vegeu Fig. 7-11 on es mostra la localització dels diferents punts sobre el sistema. 
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Fig. 4-10. Espectre freqüencial de les vibracions verticals en el punt 2C de la segona etapa. 
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5. Descripció del software Flowmaster® 
El Flowmaster® és una eina de modelització i simulació CAE/CFD de gran utilització per a 
realitzar càlculs fluidodinàmics per a tot tipus d’elements que es poden trobar en sistemes 
de fluids com per exemple canonades, bombes, compressors, vàlvules, dipòsits, entre 
d’altres. Així mateix, permet fer varis tipus de simulacions amb tot tipus de fluids. 
En aquest apartat es pretén realitzar una guia ràpida i senzilla del programari de simulació 
Flowmaster® comentant els punts més importants que s’han fet servir en el treball. 
5.1. Modelització 
El programa permet modelitzar una gran varietat de sistemes ja que inclou una gran 
varietat de components per a tot tipus de fluxos: compressibles i incompressibles, i per a tot 
tipus de règims: permanents i transitoris. 
Entre aquests components es troben canonades, colzes, unions en T, un ampli ventall de 
vàlvules, fonts de pressió i de cabal i també elements controladors, en els quals s’hi pot 
introduir una senyal –ja sigui una equació o una corba definida per un conjunt de punts.  
Entre aquests elements controladors també s’hi troba un element anomenat “Controller 
Template”. Aquest, es pot programar mitjançant un script –un petit programa informàtic- per 
a que realitzi l’acció desitjada entre les seves entrades i les seves sortides. 
Tots aquests elements s’uneixen mitjançant un element anomenat node -existeixen nodes 
de molts tipus diferents segons els elements que estiguin unint. 
5.2. Simulació 
Un cop modelitzat el sistema, es procedeix a simular els resultats. Primerament s’ha 
d’introduir en el programa l’interval de temps en el qual es simularà el sistema i l’interval de 
temps en que s’aniran prenent mesures. Vegeu Figura 5-1. 
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Fig. 5-1. Taula per a introduir els valors per a la simulació. 
Dins el programa també s’han d’introduir les dades que fan referència al tipus de flux que 
es simularà i també al tipus de fluid i en quin estat es troba aquest fluid (líquid o gas). 
5.3. Extracció de resultats 
Un cop acabada la simulació, el programa permet extreure tot tipus de resultats, ja sigui 
sobre els nodes o sobre els elements modelitzats. 
Els resultats que mostra el programari són els que fan referencia a pressió, cabal màssic, 
cabal volumètric, nombre de Reynolds, nombre de Mach, temperatura, entre molts d’altres. 
Els resultats es poden mostrar en forma de gràfic o en forma de llista, aquesta segona 
opció és molt útil per a seleccionar els valors i posteriorment copiar-los a un altre programa 
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6. Estudis preliminars 
6.1. Cerca d’un element per a modelitzar un compressor 
Des del principi del projecte s’ha intentat trobar un element de Flowmaster® que 
representés el comportament d’un compressor de la forma més aproximada possible als 
que es troben instal·lats a la planta, és a dir, un element que simules de forma acurada el 
comportament d’un pistó de doble etapa.  
Flowmaster® disposa de diferents tipus de cilindres, però aquests cilindres no serveixen per 
a modelitzar flux compressible (el sistema d’estudi té el flux compressible ja que l’etilè 
circula en estat gasos). Per aquest motiu que no s’han pogut fer servir els cilindres per a la 
modelització dels compressors. 
D’altra banda, cal destacar que el software no incorpora cap element que simuli el 
comportament d’un compressor de pistó de doble etapa. Més endavant s’explicarà la 
simplificació duta a terme per a modelitzar els elements compressors. 
6.2. Elecció de les canonades 
Després de provar totes les canonades disponibles en el software, s’ha decidit implementar 
el model amb les canonades anomenades “compressible rigid” ja que aquestes són les 
úniques que permeten simular el comportament d’un flux compressible. 
En un principi s’havia intentat trobar unes canonades que modelitzessin efectes com el de 
ressonància d’ones de pressió o fenòmens relacionats amb l’elasticitat d’aquestes 
canonades. Això no ha estat possible ja que les úniques canonades que es poden utilitzar 
per a la simulació no tenen en compte aquests comportaments. 
6.3. Modelització del fluid 
El software Flowmaster® inclou, en el seu catàleg, alguns fluids definits amb totes les 
seves propietats. Tot i així no inclou el fluid d’estudi del projecte: l’etilè. D’aquesta manera, 
s’ha de procedir a definir el fluid a analitzar dins el software. S’han pres les dades 
mostrades en la Taula 6-1. per a definir l’etilè dins el software. 
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Densitat 2,0879 Kg/m3 Temperatura crítica 282,9 K 
Punt de fusió 104 K Pressió crítica 5137177,3276 Pa 
Punt d’ebullició 169,5 K 
Factor de 
compressibilitat (Z) 0,99361 
Taula 6-1. Dades de l’etilè. 
6.4. Modelització d’un pistó alternatiu 
Degut a que no s’ha trobat cap element que modelitzes el comportament d’un compressor 
s’ha intentat modelitzar el comportament d’un pistó alternatiu combinant diferents elements 
que incorpora el programari Flowmaster®. Tal i com es mostra a la Figura 6-1 aquests 
elements són: 
• Tres generadors de senyal (Components 4,9 i 12). 
• Tres controladors (Components 5, 6 i 8). 
• Tres fonts de pressió (Components 2, 3 i 7). 
• Dos mesuradors de cabal màssic (Components 10 i 11). 
• Dues vàlvules de bola (Components 14 i 15). 
• Una canonada rígida (Component 1). 
• Els respectius nodes que uneixen els anteriors components. 
Els controladors 5 i 6 amb l’ajuda d’unes senyals entrades als generadors de senyal 4 i 12 i 
uns scripts intercanvien les vàlvules 14 i 15 (vàlvules d’escapament i d’admissió 
respectivament) entre la posició ON i la posició OFF. D’aquesta manera quan el pistó 
descendeix, la vàlvula d’admissió està oberta i la vàlvula d’escapament tancada i a l’inrevés 
quan el pistó comprimeix. 
El controlador 8, que té com a entrades el cabal màssic que surt de les dues vàlvules i 
també una senyal com el dibuixat en verd a la Figura 6-2, se l’hi ha entrat el següent script 
mostrat en la Figura 6-3. Aquest script a partir de les entrades que rep calcula la nova 
pressió a imposar dins el cilindre 
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Fig. 6-1. Modelització d’un pistó alternatiu. 
 
Fig. 6-2. Comportament de les vàlvules i senyal sinusoïdal entrat al generador de senyals 9. 
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Fig. 6-3. Script entrat al controlador 8. 
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Per tal que el sistema funcioni primer de tot s’ha de gravar un script d’inicialització com el 
que es mostra en la Figura 6-4. Aquest script inicialitza les variables per a poder començar 
amb la simulació. 
 
Fig. 6-4. Script d’inicialització de les variables. 
En el node 1 s’hauria de tenir la pressió que hi ha a la sortida d’un pistó alternatiu. 
Tot i així no es van aconseguir els resultats esperats a la sortida d’aquest sistema degut al 
fet que la font de pressió que simula la pressió interna dins el pistó no només introduïa la 
pressió dins aquest, sinó que també vehiculava cabal dins el pistó alterant així els valors de 
sortida esperats. 
Finalment, s’arriba a la conclusió que amb el software Flowmaster® no es pot reproduir el 
comportament de forma precisa d’un compressor com els que hi ha instal·lats a la planta de 
Solvay. Per aquest motiu es farà una simplificació del modelatge d’aquests compressors 
modelant-los inicialment amb una font de cabal, tal i com s’explica en el següent apartat. 
6.5. Modelització dels compressors amb fonts de cabal 
Finalment s’han modelitzat els compressors amb l’element font de cabal on s’hi ha introduït 
un senyal de cabal. Aquesta senyal de cabal s’ha modelitzat de la següent manera: 
A la font de cabal se li imposa com a entrada un senyal sinusoïdal en valor absolut, és a dir, 
un senyal sinusoïdal com els de la Figura 6-5. 
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Fig. 6-5. Senyals sinusoïdals desfasats 45º graus entre ells. 
Partint de les dades sobre el cabal que circula per a cada etapa s’ha modelitzat l’amplitud 
del sinus considerant el cabal donat com el valor mig de la senyal sinusoïdal i s’ha calculat 
el valor de pic d’aquesta tal com es mostra a l’equació 6-1. 
 
Eq. 6-1. Càlcul del cabal de pic. 
La freqüència de les senyals sinusoïdals serà de 12,5 Hz, freqüència que equival a una 
velocitat de gir de 750 rpm. 
Aquests tres senyals estan desfasats 45º entre ells, i per a simplificar l’escriptura 
s’anomenaran Sin(0), Sin(45), Sin(90) i Sin(135). 
A cada etapa poden treballar en paral·lel fins a un màxim de tres compressors, així doncs 
en el model de simulació s’aniran combinant aquests senyals sinusoïdals per a cadascun 
dels tres compressors. 
Per a la realització de l’estudi preliminar, tant de l’etapa I com de l’etapa II, s’ha utilitzat la 
modelització mostrada a la Figura 6-6 feta amb el programa Flowmaster®: 
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Fig. 6-6. Modelització amb Flowmaster® per a l’estudi preliminar. 
Per a la realització de les simulacions s’ha utilitzat un pas de temps de 0,001 segons per a 
la primera etapa i de 0,0001 segons per a la segona etapa. Prèviament s’han provat passos 
de temps més grans i la resposta no resultava prou acurada i definida. Més endavant es 
farà un estudi més complet sobre l’interval de temps òptim per a la realització de les 
simulacions. 
Totes les canonades fan cinc metres de llarg, a excepció de la que està en contacte amb la 
font de pressió d’un metre. Estan formades per 10 nodes amb una rugositat absoluta 
interior de 0,01mm característica dels acers AISI 304. S’han utilitzat, així mateix, tres unions 
en T i una unió en forma de colze de 90º. 
Per a cada etapa s’han introduït els valors sinusoïdals adients segons el cabal que li 
corresponia. A la font de pressió situada al final del circuit de canonades s’hi ha imposat 
una pressió de 4,5 bar en la simulació de la primera etapa i de 15 bar en la simulació de la 
segona etapa. 
S’han simulat totes les combinacions possibles entre els diferents senyals sinusoïdals i 
compressors parats i engegats. Tot i així la majoria de resultats mostraven la mateixa 
variació de pressió solament desfasada uns certs graus. D’aquesta manera, per tal de no 
omplir les gràfiques excessivament amb senyals repetits només se n’ha representat un per 
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a cada tipus de combinació. 
La notació emprada en els  gràfics és la següent: 
• L’ordre en que es cita l’estat de cada compressor és A-B-C. 
• 0, 45, 90 i 135 significa compressor engegat i desfasat aquests graus. 
• OFF significa compressor aturat. 
6.5.1. Resultats Etapa I 
Un compressor engegat 
 
Fig. 6-7. Oscil·lacions de pressió amb només un compressor engegat en l’Etapa I. 
En la Figura 6-7 s’observa que al només activar un compressor, les oscil·lacions de pressió 
corresponen a senyals sinusoidals perfectes ja que no apareixen fenomens d’addició de 
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Dos compressors engegats 
 
Fig. 6-8. Oscil·lacions de pressió al engegar dos compressors en l’Etapa I. 
En la Figura 6-8 s’observa que les oscil·lacions de pressió són màximes quan els dos 
compressors estan en la mateixa fase i que són minimes quan estan desfassades 90 
graus. S’aprecia que són força elevades quan estan desfassades 45 graus. 
 
Fig. 6-9 Oscil·lacions del cabal al engegar dos compressors en l’Etapa I. 
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En la Figura 6-9, que mostra les oscil·lacions del cabal, s’observa que, com en el cas de les 
pressions quan ambdós compressors estan en fase, les oscil·lacions són màximes i quan 
estan desfassades 90º aquestes són mínimes. Per a cada combinació s’en calcula el cabal 
mig vehiculat, aquest es mostra a la Taula 6-2. 
 
 0-0-OFF 0-45-OFF 0-90-OFF 
Cabal mig [m3/s] 0,182 0,262 0,278 
Taula 6-2. Cabal mig vehiculat per les diferents combinacions de dos compressors en 
l’Etapa I. 
Tot i que les diferències de cabal no són considerablement significatives cal destacar que a 
menys oscil·lacions més elevat és el cabal vehiculat. 
Aixì doncs, a fi de minimitzar les oscil·lacions de pressió, cal treballar en desfassaments de 
90 graus evitant les altres configuracions. En aquestes condicions, alhora, es maximitzarà 
el cabal vehiculat. 
Tres compressors engegats 
 
Fig. 6-10. Oscil·lacions de pressió al engegar tres compressors en l’Etapa I. 
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Fig. 6-11. Oscil·lacions de cabal al engegar tres compressors en l’Etapa I. 
 
 0-0-0 0-0-45 0-0-90 45-90-135 
Cabal [m3/s] 0,327 0,391 0,412 0,416 
Taula 6-3. Cabal mig vehiculat per les diferents combinacions de tres compressors en 
l’Etapa I. 
En aquesta situació s’observa que els punts de treball més òptims pel que fa a les 
oscil·lacions de pressió es donen quan els compressors estan desfasats 45 graus entre ells 
o quan es treballa amb dos compressors en fase i la tercera desfasada 90 graus respecte 
aquests. Els pitjors casos s’esdevenen quan tots tres estan en fase, o dos s troben en fase 
i el tercer desfasat 45 graus dels anteriors. 
Pel que fa al valor del cabal mig s’acaba concloent que el punt més òptim de treball és 
quan els compressors estan desfasats 45 graus entre ells ja que les oscil·lacions de cabal i 
de pressió són mínimes i el cabal vehiculat és màxim. 
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Variació de la pressió en diferents nodes per al cas 45-90-135 
 
Fig. 6-12. Oscil·lacions de pressió en diferents punts sobre l’Etapa I per al cas 45-90-135. 
Finalment, en la Figura 6-12, on s’observa l’evolució de les pressions al llarg del sistema 
per a la simulació 45-90-135, cal destacar que l’amplitud de les oscil·lacions de pressió va 
disminuint al llarg del sistema.  
6.5.2. Resultats Etapa II 
Seguidament es mostren els resultats per a les simulacions de l’etapa II. Les conclusions 
que se n’extreuen són les mateixes que les que es descriuen per a la primera etapa. Per 
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Un compressor engegat 
 
Fig. 6-13. Oscil·lacions de pressió amb només un compressor engegat en l’Etapa II. 
Dos compressors engegats 
 
Fig. 6-14. Oscil·lacions de pressió amb dos compressors engegats en l’Etapa II. 
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Fig. 6-15. Oscil·lacions de cabal amb dos compressors engegats en l’Etapa II. 
 
 0-0-OFF 0-45-OFF 0-90-OFF 
Cabal [m3/s] 0,111 0,135 0,143 
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Tres compressors engegats 
 
Fig. 6-16. Oscil·lacions de pressió amb tres compressors engegats en l’Etapa II. 
 
Fig. 6-17. Oscil·lacions de cabal amb tres compressors engegats en l’Etapa II. 
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 0-0-0 0-0-45 0-0-90 45-90-135 
Cabal [m3/s] 0,167 0,199 0,211 0,212 
Taula 6-5. Cabal mig vehiculat amb tres compressors engegats en l’Etapa II. 
Variació de la pressió en diferents nodes per al cas 45-90-135 
 
Fig. 6-18. Oscil·lacions de pressió en diferents punts sobre l’Etapa II per al cas 45-90-135. 
6.6. Model detallat de les canonades 
La geometria dibuixada mitjançant Flowmaster® en l’apartat anterior era una aproximació 
senzilla i esquemàtica del que és la geometria real. Amb l’ajuda d’un plànol de la planta 
facilitat per l’empresa i de les fotografies realitzades durant la a la planta s’han reconstruït 
les geometries més o menys exactes de les dues etapes. 
En ambdues etapes, les geometries entrades al programa de simulació consten de: 
• Tubs: Els tubs són del tipus per a fluids compressibles i de parets rígides. Tenen 
una rugositat absoluta interior de 0,01mm característica dels acers AISI 304 i estan 
formats per un total de 10 nodes interiors. El nombre de nodes interiors dels tubs no 
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cal que sigui gaire elevat pels estudis que es realitzen ja que sobretot interessarà 
conèixer la pressió als nodes que uneixen els diferents components. 
• Colzes: La majoria de colzes són de 90º i alguns de 45º. Tots 
els colzes tenen una relació unitària entre el radi i el diàmetre 
(vegeu la Figura 6-19). En cada etapa el diàmetre dels colzes 
serà el diàmetre de les canonades de la mateixa. 
 
           Fig. 6-19. Esquema d’un colze de 90º on es mostren el radi i el diàmetre. 
• Unions en T: Les unions en T tenen un diàmetre, igual que el de les canonades en 
cada etapa. Els seus diàmetres sobre l’eix horitzontal i l’eix vertical són de la 
mateixa dimensió. 
• Font de pressió: El final de cada etapa s’ha modelitzat amb una font de pressió 
constant. Aquesta font de pressió té un valor constant de 4,5 bar en la primera 
etapa i de 15 bar en la segona etapa. 
• Fonts de cabal: Els tres compressors s’han modelitzat amb una font de cabal 
cadascuna a la qual s’hi ha entrat un cabal en forma de senyal sinusoïdal en valor 
absolut. Aquests senyals es calculen a partir de la següent expressió: 
 
Eq. 6-2. Senyal introduïda dins les fonts de cabal. 
On el paràmetre Cabalpic es calcula considerant que el valor de cabal cedit per la 
planta de Solvay és el valor mig de l’ona, les revolucions per minut són al voltant de 
les 750rpm, valor nominal dels motors elèctrics instal·lats, i δ és el desfasament que 
es suma a l’ona sinusoïdal. 
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6.6.1. Geometria Etapa I 
La geometria real de la primera etapa, representada amb el SolidWorks®2 és la mostrada 
en la Figura  6-20. 
 
Fig. 6-20. Geometria de l’Etapa I dibuixada amb SolidWorks®. 
Aquesta geometria, un cop traslladada al programa de simulació Flowmaster®, el qual 
només ens permet dibuixar esquemàtics en el pla, queda tal i com es mostra en la Figura 
6-21. 
                                               
2
 El SolidWorks® és un programari de disseny CAD en 3D. 
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Fig. 6-21. Esquemàtic de l’Etapa I fet amb el programa Flowmaster®. 
Tal i com s’observa a la figura anterior el sistema simulat consta de 21 tubs (de 0,2032 m 
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6.6.2. Geometria Etapa II 
La geometria real en 3D és la mostrada en la Figura 6-22. 
 
Fig. 6-22. Geometria de l’Etapa II dibuixada amb SolidWorks®. 
Un cop traslladada al programa de simulació Flowmaster®, l’esquemàtic en 2D és el que es 
mostra en la Figura 6-23. 
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Fig. 6-23. Esquemàtic de l’Etapa II fet amb el programa Flowmaster®. 
Tal i com s’observa a la figura anterior el sistema simulat consta de 13 tubs (de 0,1524 m 
de diàmetre), 10 colzes de 90º, 3 colzes de 45º, 3 connexions en ‘T’, 1 font de pressió i 3 
fonts de cabal. 
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6.7. Estudi dels efectes de la variació del ∆t 
En aquest apartat s’estudiarà la variació dels resultats de la pressió de sortida davant la 
variació del pas de temps considerat en la simulació. Se sap que a menor interval de temps 
més precís serà el resultat, però alhora més capacitat computacional es requerirà per a dur 
a terme el càlcul. Així doncs, aquest apartat consisteix en trobar quin és l’interval de temps 
més gran que garanteix un bon resultat sense excedir-nos en capacitats computacionals. 
Per a fer aquest estudi s’ha emprat la combinació de desfasaments entre compressors 0-
45-90. 
6.7.1. Estudi en l’Etapa I 
En la Figura 6-24 s’han representat els diferents resultats d’oscil·lació de pressió per a 
cadascun dels ∆t emprats. 
 
Fig. 6-24. Resultats de les oscil·lacions de pressió en l’Etapa I per a diferents ∆t. 
A partir d’aquest gràfic s’observa que per a intervals de temps majors a 0,001 segons les 
oscil·lacions de pressió no resulten del tot ben definides mentre que per intervals de temps 
menors, la resposta és exactament la mateixa. D’aquesta manera, per als estudis de la 
primera etapa s’usarà un ∆t = 0,001 segons. 
6.7.2. Estudi en l’Etapa II 
En la Figura 6-25 s’han representat els diferents resultats d’oscil·lació de pressió per a 
cadascun dels ∆t emprats. 
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Fig. 6-25. Resultats de les oscil·lacions de pressió en l’Etapa II per a diferents ∆t. 
Seguint el mateix raonament que en l’estudi de la primera etapa s’arriba a la conclusió que 
l’interval de temps òptim per a estudiar la segona etapa és ∆t = 0,0001 segons. Aquest 
interval de temps és deu vegades menor que el de la primera etapa. 
6.8. Modelització dels compressors amb fonts de pressió 
Un dels problemes sorgit durant la realització de les anteriors simulacions és que al tenir 
una font de pressió constant a l’extrem final del circuit de canonades, aquesta esmorteïa les 
oscil·lacions de pressió, reduint-ne així la seva amplitud. Per aquest motiu es prova ara de 
simular els compressors de doble etapa amb fonts de pressió i l’altre extrem del circuit es 
modelitzarà mitjançant una font de cabal. En aquesta font s’hi introduirà el valor del cabal 
de l’etapa en negatiu –ja que és cabal que absorbeix.  
Aquestes fonts de pressió, tal i com es feia amb les de cabal, es modelitzaran mitjançant un 
senyal que és el valor absolut d’un sinus de freqüències al voltant dels 12,5Hz -equivalents 
a una velocitat de gir de 750rpm- i el valor mig dels sinus serà la pressió de descàrrega de 
cada etapa. 
Mitjançant aquesta millora sobre el model de simulació en ambdues etapes s’ha observat 
una clara amplificació de les oscil·lacions de pressió. D’aquesta manera, els valors 
obtinguts es semblen aproximar de forma més acurada a les oscil·lacions de pressió reals 
que s’han observat a la planta de Solvay. Els resultats d’aquesta modelització es mostren 
en el següent apartat. 
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7. Resultats de les simulacions 
7.1. Efectes d’operacions simultànies de compressors 
En aquest apartat es pretén analitzar els efectes de la interacció quan hi ha més d’un 
compressor en marxa. 
7.1.1. Diferències sobre la velocitat de gir 
En l’informe fet pels professors del Departament de Mecànica de Fluids en la seva visita en 
la planta de Spinneta Marengo es posava de manifest que durant el funcionament simultani 
de dos o tres compressors es produïen unes fortes fluctuacions de vibració. S’atribuí la 
causa d’aquestes fluctuacions al canvi de les velocitats de gir dels motors elèctrics 
d’inducció dels compressors, que varien segons el parell aplicat damunt el seu eix –efecte 
de lliscament. La seva velocitat nominal de gir és de 750 rpm, però pel fet d’aplicar càrrega 
damunt el seu eix pot disminuir lleugerament aquest valor. 
D’aquesta manera, si es suposa que el motor A gira lleugerament més lent que el motor B, 
el senyal B tindrà un progressiu avançament respecte el senyal A que provocarà la 
fluctuació de l’amplitud de la seva suma (A+B) amb un període igual a la inversa de la 
diferencia de freqüències. 
 
Eq. 7-1. Càlcul del període de les fluctuacions de pressió. 
Aquestes simulacions s’han fet amb els compressors modelitzats com a fonts de cabal, tot i 
que finalment també s’han realitzat algunes simulacions amb els compressors modelitzats 
com a fonts de pressió. Més endavant, s’explicaran els resultats obtinguts sobre el període 
de fluctuació són els mateixos. 
En la Figura 7-1 s’observen les fluctuacions de pressió causades per petites diferències de 
velocitat de gir i també s’hi observa una ampliació del fenomen. 
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Fig. 7-1. Fluctuacions de pressió produïdes per a petites diferencies en la velocitat de gir 
dels motors d’inducció. 
 
Seguidament es simularan diferents combinacions de variacions sobre la velocitat de gir 
dels motors. D’aquestes s’estudiaran els resultats per a cada etapa. També es buscarà 
quina és la diferència sobre la velocitat de gir que provoca unes fluctuacions de període 
igual a 120s, període de les fluctuacions mesurades a la planta de Spinneta Marengo. 
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7.1.1.1. Estudi en l’Etapa I 
Dos compressors engegats 
En la Figura 7-2 en el qual es mostra la variació del període en funció de la diferència de la 
velocitat de gir, s’hi observa que segueix una llei potencial inversa ja que cada vegada que 
reduïm la diferència de la velocitat de gir a la meitat, el període es duplica. 
 
Fig. 7-2. Període de les fluctuacions de pressió en l’Etapa I segons la diferencia de rpm. 
En la Figura 7-4 es mostra l’evolució de les pressió al llarg del sistema de canonades, per a 
una diferència de la velocitat de gir de 0,50 rpm. Els punts on s’han pres mesures sobre la 
pressió es mostren en la Figura 7-3. El color emprat per als punts marcats en aquesta 
figura es correspon amb el color de les representacions gràfiques de la Figura 7-4. 
 
Fig. 7-3. Situació dels punts on s’han pres les mesures. 
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Fig. 7-4. Evolució de la pressió al llarg del sistema de canonades per 2 compressors (A+B). 
Si es compara l’evolució de les pressions al llarg del sistema de canonades s’observa que 
com més a prop de la font de pressió constant més petites són les oscil·lacions de pressió i 
que, com s’esperava, el període de les fluctuacions es manté constant per a tots els punts. 
Tres compressors engegats 
 
Fig. 7-5. Fluctuacions de pressió en l’Etapa I al engegar tres compressors. 
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A l’engegar tres compressors, el període segueix sent el mateix que a l’engegar dos 
compressors amb el mateix desfassament de velocitats. Tot i així, s’observa que un de 
cada dos pics té la mateixa amplitud que amb només dos compressors engegats i l’altre pic 
mostra una amplitud major. 
7.1.1.2. Estudi en l’Etapa II 
Dos compressors engegats 
En la Figura 7-6, com en l’Etapa I, es mostra la variació del període en funció de la 
diferència de la velocitat de gir. També s’hi observa que segueix una llei potencial inversa ja 
que cada vegada que reduïm la diferencia de la velocitat de gir a la meitat, el període es 
duplica. 
 
Fig. 7-6. Període de les fluctuacions de pressió en l’Etapa II segons la diferencia de rpm. 
Tal i com s’ha fet en la primera etapa, també s’ha estudiat l’evolució de la pressió al llarg 
del sistema de canonades. Aquesta es mostra en la Figura 7-7.  
S’observa també que disminueixen les oscil·lacions de pressió a mesura que la proximitat a 
la font de pressió constant augmenta. 
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Fig. 7-7. Evolució de la pressió al llarg del sistema de canonades per 2 compressors (A+B). 
Tres compressors engegats 
 
Fig. 7-8. Fluctuacions de pressió en l’Etapa II al engegar tres compressors. 
En aquest cas també s’observa que un de cada dos pics té una aplitud més elevada que en 
el cas de dos compressors engegats. En aquest cas la diferencia d’amplituds és més 
accentuada que en la primera etapa. 
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7.1.1.3. Modelització amb fonts de pressió 
En aquest últim apartat es realitzen algunes simulacions amb fonts de pressió on  es 
demostra que el període obtingut al variar la velocitat de gir en petites diferències entre els 
compressors no afecta els períodes calculats fins al moment. 
Les següents simulacions s’han realitzat sobre la segona etapa. 
 
Fig. 7-9. Fluctuacions de pressió per a diferents diferències sobre la velocitat de gir. 
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Fig. 7-10. Fluctuacions de pressió per a diferents diferències sobre la velocitat de gir. 
D’aquestes simulacions cal destacar que els períodes entre pics d’oscil·lació són els 
mateixos que en les simulacions realitzades modelitzant els compressors com a fonts de 
cabal per a cada diferència de velocitat de gir dels motors. És a dir, com més es dismiueix 
la diferència de velocitats de gir major és el període entre pics de pressió, arribant a un 
període igual a 120s -període de les pulsacions de pressió observat a la planta- quan la 
diferència de velocitats de gir entre els dos compressors és de 0,25 rpm. Tot i així cal 
remarcar la millora sobre els resultats ja que l’amplitud de les fluctuacions de pressió és 
molt més elevada. 
7.1.2. Combinacions de compressors en marxa 
De la visita que van fer els professors del Departament de Mecànica de Fluids a la planta 
de Spinneta Marengo se’n van extreure un conjunt de mesures sobre les oscil·lacions dels 
nivells de vibració [mm/s RMS] en diferents punts del sistema de canonades de la planta. 
Aquests nivells de vibració eren diferents segons el nombre de compressors en marxa en 
aquell moment. 
 A partir d’aquí, caldrà comprovar si aquestes mesures preses a la planta són proporcionals 
amb els resultats que proporciona la simulació referents a les oscil·lacions de pressió en 
cadascun dels punts del circuit. 
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En la Figura 7-11 es mostren els punts on es van prendre les mesures, aquestes varen ser 
preses en les direccions vertical, horitzontal i axial.  
 
Fig. 7-11. Esquemàtic del sistema de canonades on és mostren els punts on s’han pres 
mesures dels nivells de vibració. 
El programa de simulació Flowmaster® proporciona la pressió mitjana en una secció 
qualsevol de la canonada sense fer distinció entre la direcció vertical i la direcció horitzontal 
indicades a la  Figura 7-12. 
 
Fig. 7-12. Eixos de coordenades referenciats a la canonada. 
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En la Taula 7-1 es mostren els valors de les mesures i els valors obtinguts per la simulació. 
La nomenclatura utilitzada per a definir els punts en aquesta taula és la següent: 
-La primera sigla correspon a l’etapa (1: Primera Etapa, 2: Segona Etapa) 
-La segona sigla correspon al compressor on es pren la mesura (Compressor: A,B,C) 
-La tercera sigla correspon a l’orientació respecte l’eix de coordenades global del circuit (H: 
Horitzontal, V: Vertical, A: Axial). 
 Valor RMS nivell de vibració [mm/s] Valor RMS oscil·lació pressió [bar] 
Punt  C C+B C+A+B A+B C C+B C+A+B A+B 
1CH 7,6 14,9 9,8 -     
1CV 11,4 21,0 13,8 10,9 
5,01 5,61 5,61 3,84 
1CA 12,3 16,4 15,0 9,7 
1BV 19,3 26,4 16,9 13,8 
4,48 5,48 5,48 4,28 
1BA 11,7 11,7 14,0 12,5 
1AV 13,8 9,0 10,3 6,0 
2,31 2,98 2,98 2,48 
1AA 4,6 6,8 11,9 14,3 
2CH 9,5 13,1 23,0 22,0     
2CV 22,1 24,2 24,3 15,3 
16,74 17,52 18,70 13,10 
2CA 9,8 9,2 11,2 7,0 
2BV 24,1 20,8 27,4 20,6 
15,02 15,76 18,11 14,54 
2BA 19,0 16,5 18,6 17,6 
2CH’ 19,3 15,7 19,8 9,9 
16,44 16,75 17,22 7,73 
2CV’ 10,1 10,0 10,9 5,4 
Taula 7-1. Nivells de vibració RMS mesurats i valor RMS de les oscil·lacions de pressió 
simulats per a cadascun dels punts i direccions sobre el sistema de canonades. 
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7.1.2.1.  Estudi valors Etapa I 
En aquest apartat es compararan els valors per als punts de la primera etapa. Per a cada 
punt s’ha representat, en funció dels compressors actius, el valor en percentatge –
considerant 100% el valor màxim que pren en aquell punt. D’aquesta manera, expressant 
els valors en percentatge es poden comparar les diferents unitats, en que es tenen les 
dades, ja que les simulades estan en unitats de pressió i les mesurades es troben en 
unitats de nivells de vibració.  
 
Fig. 7-13. Valors en percentatge per al punt 1C de la primera etapa. 
De la Figura 7-13 se n’observa que els valors simulats s’assimilen força als valors 
mesurats. Tot i així es destaca que el nivell de vibració mesurat en la direcció vertical quan 
es tenien actius els tres compressors difereix lleugerament. 
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Fig. 7-14. Valors en percentatge per al punt 1B de la primera etapa. 
De la Figura 7-14 se’n observa que els valors simulats difereixen en alguns casos dels 
valors mesurats. Tot i així es destaca que en calcular el valor promitjat aquest ja mostra 
una gràfica assimilable més fàcilment a la gràfica dels valors simulats. 
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Fig. 7-15. Valors en percentatge per al punt 1A de la primera etapa. 
De la Figura 7-15 se n’extreu que els valors simulats i els valors mesurats en el punt 1A no 
es corresponen en absolut.   
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7.1.2.2. Estudi valors Etapa II 
 
Fig. 7-16. Valors en percentatge per al punt 2C de la segona etapa. 
De la Figura 7-16 se n’observa que els valors simulats s’assimilen força als valors 
mesurats. Cal destacar que el valor mesurat en la direcció horitzonal respecte el sistema 
global, 2CH, -direcció axial respecte la canonada- no segueix gens el patró dels valors 
simulats, la qual cosa podria ser deguda a una resonànica lateral del conducte. 
Fig. 7-17. Valors en percentatge per al punt 2B de la segona etapa. 
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De la Figura 7-17 s’observa que els valors simulats s’assimilen força als valors mesurats. 
Tot i així es destaca que el nivell de vibració simulat quan només es té actiu el compressor 
C difereix dels valors mesurats. 
 
Fig. 7-18. Valors en percentatge per al punt 2C’ de la segona etapa. 
De la Figura 7-18 s’aprecia que els valors simulats s’assimilen notablement als valors 
mesurats.  
Tal i com s’ha vist, es pot afirmar que els resultats de la simulació de les pulsacions de 
pressió presenten amplituds amb tendències similars als valors de vibració mesurats en 
diferents direccions. De totes maneres, en algun punt com per exemple el 1A no hi ha una 
bona correlació. De forma general semblaria que el model reflecteix el comportament del 
sistema però amb un nivell de precisió baix. 
7.2. Efectes d’arrancades i aturades de compressors 
En el grup de compressors real que s’està estudiant cada vegada que s’engega un 
compressor nou aquest passa per un període transitori, abans d’arribar al regim permanent, 
on el cabal vehiculat al col·lector és la meitat que quan es troba en regim permanent. 
Per tal de simular aquest efecte s’introduirà el senyal sinusoïdal que fins ara s’havia 
introduït en simulacions anteriors però en el seu inici, durant un temps determinat que 
equivaldrà al transitori, la seva amplitud es veurà reduïda a la meitat. 
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D’altra banda, quan un compressor s’atura ho fa sobtadament sense passar per cap 
transitori. 
El compressor C presenta una potència superior als altres dos tot i que es desconeix el seu 
valor. Per tal de modelitzar aquest comportament s’ha considerat que és un 10% major. 
Per tal de simular aquestes engegades i aturades de compressors s’ha fet ús de l’element 
“Controller Template”. En aquest element s’hi han introduït dos tipus de scripts, un per 
engegar el compressor i un altre per a aturar-lo. Tal i com s’observa a la Figura 7-19 la 
sortida del controlador anava connectada a la font de pressió i les seves entrades van 
connectades als diferents senyals que volem introduir en cada instant de temps dins la font 
de pressió. 
 
Fig. 7-19. Modelització per a entrar la senyal en la font de cabal per a simular engegades i 
aturades. 
En el cas del model per a engegar s’ha utilitzat el següent script (mostrat en la Figura 7-20) 
i a les entrades de l’element controlador s’hi ha introduït: 
Entrada 1: Senyal sinusoïdal amb la meitat d’amplitud. 
Entrada 2: Senyal sinusoïdal amb l’amplitud sencera. 
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Fig. 7-20. Script per a modelitzar l’engegada d’un compressor. 
En l’anterior script, amb l’ajuda de dos comandes “If”, s’estan simulant els primers 60 
segons sense cap senyal, després es troba 150 segons en règim transitori agafant el 
senyal d’amplitud la meitat i finalment 270 segons (ja que s’han fet simulacions de 480s) 
treballant en règim permanent. 
En el cas del model per a aturar el compressor s’ha utilitzat el següent script (mostrat en la 
Figura 7-21), introduint a les entrades de l’element controlador: 
Entrada 1: Senyal sinusoïdal amb l’amplitud sencera. 
 
Fig. 7-21. Script per a simular l’aturada d’un compressor. 
En l’anterior script s’estan simulant els primers 120 segons en règim permanent, i en aquest 
instant és quan l’script passa a 0, magnitud que es manté fins a acabar la simulació de 480 
segons. 
A continuació es mostren uns quants exemples realitzats sobre la segona etapa: 
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7.2.1.  Engegada del compressor C 
 
Fig. 7-22. Oscil·lacions de pressió durant l’engegada del compressor C. 
Com s’observa en la Figura 7-22, els primer 60 segons la pressió es nul·la ja que encara no 
s’ha engegat cap compressor. Posteriorment s’hi observa el règim transitori on l’amplitud de 
les oscil·lacions de pressió és la meitat de les del règim permanent que s’observa en els 
últims instant simulats. 
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7.2.2.  Engegada del compressor B estant C en regim permanent 
 
Fig. 7-23. Oscil·lacions de pressió durant l’engegada del compressor B estan el compressor 
C en règim permanent. 
En la Figura 7-23 s’observa com a partir del règim estacionari del compressor C (el qual 
vehicula un 10% més d’energia que el A i el B), s’engega el compressor B –on s’observa 
les oscil·lacions d’acoplament degudes a les diferents velocitats de gir del motor-; i 
finalment s’arriba al règim permanent. 
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7.2.3.  Engegada del compressor A estant B i C en regim permanent 
 
Fig. 7-24. Oscil·lacions de pressió durant l’engegada del compressor A estan els 
compressors B i C en règim permanent. 
La Figura 7-24 mostra com, a partir del règim permanent dels compressors B i C, s’engega 
el compressor A. En aquesta simulació es destaca que el règim transitori d’engegada del 
compressor A quasi no s’aprecia ja que les seves oscil·lacions queden ocultades per les 
oscil·lacions dels compressors B i C. Tot i així, un cop el compressor A arriba al seu règim 
permanent, s’observa que l’amplitud de les oscil·lacions augmenta. 
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7.2.4.  Aturada del compressor C estant estan els tres en regim permanent 
 
Fig. 7-25. Oscil·lacions de pressió durant l’aturada del compressor C estan el tres 
compressors en règim permanent. 
En la Figura 7-25 s’aprecia l’aturada del compressor C estant tots tres compressors 
treballant en règim permanent. Es veu com en el règim transitori, que dura des de l’instant 
120 segons quan s’atura el compressor C fins a l’instant 210 segons –és a dir té una 
durada de 90 segons- les oscil·lacions de pressió no segueixen el patró del règim 
permanent. 
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7.2.5.  Aturada del compressor B estant A i B en regim permanent 
 
Fig. 7-26. Oscil·lacions de pressió durant l’aturada del compressor B estan els compressors 
A i B en règim permanent. 
En la Figura 7-26 s’observa l’aturada del compressor B estant A i B en règim permanent no 
s’hi observa cap període transitori. Cal destacar-ne, que a l’aturar el compressor B el 
fenòmen d’addició de senyals desapareix. 
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7.2.6.  Aturada del compressor A estant aquest en regim permanent 
 
Fig. 7-27. Oscil·lacions de pressió durant l’aturada del compressor A estan aquest en règim 
permanent. 
Finalment en la Figura 7-27 s’observa l’aturada del compressor A. En aquest cas, tampoc 
s’hi observa la presència de cap règim transitori. 
En totes les simulacions d’engegades i aturades s’ha simulat el comportament dels 
compressors de tal manera que aquests estiguessin en fase i la diferència en les seves 
velocitats de gir fos de 0,25 rpm. En els resultats obtinguts en aquest apartat s’observa la 
tendència dels efectes observats en la planta de Solvay com la variació de l’amplitud de les 
fluctuacions al engegar i aturar els compressors. Així mateix, s’ha aconseguit representar 
l’efecte dels règims transitoris que apareixen a l’engegar els compressors. 
7.3. Efecte de la forma d’ona de la pulsació de pressió 
Fins ara s’han realitzat les simulacions utilitzant com a entrada a les fonts de pressió el 
valor absolut d’un senyal sinusoïdal. Tot i així, aquest no és el senyal real que tindria la 
pressió que surt dels compressors ja que la pressió que surt dels compressors reals és 
més gran al principi de la impulsió que al final. És per aquest motiu que s’ha intentat 
generar un senyal que complís aquests requisits. 
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7.3.1.  Modelització matemàtica de la corba millorada 
Tal i com es mostra a la Figura 7-28 a partir del senyal sinusoïdal en valor absolut que 
s’estava fent servir fins ara –corba vermella- s’hi ha sumat un senyal sinusoïdal amb el 
doble de freqüència i la meitat d’amplitud –corba verda- i s’ha obtingut el senyal descrit –
corba blau cel.  
 
Fig. 7-28. Representació gràfica dels sinus que formen l’ona del pistó real i l’ona 
esmentada. 
Amb aquesta nova corba obtinguda es faran un seguit de simulacions per a observar-ne el 
comportament i comparar-lo amb el de les simulacions fetes fins al moment. 
7.3.2.  Igualtat de resultats sobre el període 
Primerament s’han simulat petites variacions sobre la velocitat de gir dels motors, obtenint-
se els mateixos valors de període que en les simulacions fetes anteriorment (Vegeu Figura 
7-29). Per a una diferència de 0,25 rpm entre els dos compressors engegats el període 
obtingut és de 120 segons i per una diferència de 0,50 rpm és de 60 segons.  
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Fig. 7-29. Fluctuacions de pressió en front de les variacions de velocitat simulades amb la 
corba real del pistó. 
Tot i la igualtat de resultats pel que fa als períodes obtinguts cal destacar que les corbes 
obtingudes en aquestes simulacions no presenten pics tan marcats com les oscil·lacions de 
pressió simulades a l’apartat 7.1.1.2. Aquest fet fa que el model simulat s’aproximi de forma 
més acurada al model real. 
7.3.3.  Comparativa de l’espectre freqüencial dels resultats 
En aquest apartat es pretén fer una comparativa de l’espectre freqüencial dels resultats 
obtinguts amb les simulacions fetes a l’apartat 7.1.1.2 en oposició dels resultats obtinguts 
amb les simulacions fetes amb la corba millorada. 
Per a realitzar aquesta comparativa s’estudiarà l’espectre freqüencial de les oscil·lacions de 
pressió obtingudes en la segona etapa quan hi ha els compressors A i B engegats amb una 
diferència de velocitats de gir de 0,25 rpm. 
En les Figures 7-30 i 7-31 es representa l’espectre freqüencial de les simulacions fetes amb 
el valor absolut d’una senyal sinusoïdal i de les simulacions fetes amb la corba millorada 
respectivament. 
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Fig. 7-30. Espectre freqüencial de les oscil·lacions de pressió en la simulació feta amb el 
valors absolut de senyals sinusoïdals. 
 
Fig. 7-31. Espectre freqüencial de les oscil·lacions de pressió en la simulació feta amb les 
corbes millorades. 
Tal i com s’observa a les Figures 7-30 i 7-31, la frequëncia que domina a les oscil·lacions 
de pressió (freqüencia que té major amplitud) és la freqüencia de 25 Hz. Aquest fet és 
degut a que s’han modelitzat els compressors considerant que els motors giren a 750 rpm. 
Calculant-ne la freqüència, aquest pren un valor de: 
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Eq. 7-2. Càlcul de la freqüència de gir dels motors. 
Tot i així s’ha de tenir en compte que en cada cicle del motor d’inducció, degut al fet que els 
pistons són de doble etapa, es tenen dues compressions i, per tant, la freqüència és el 
doble (en la modelització al fer el valor absolut de la senyal sinusoïdal ja s’ha reflexat 
aquest efecte de doblar la freqüència). En el cas de la simulació feta amb la corba 
millorada, l’amplitud de l’espectre freqüencial que correspon a la freqüència de 25 Hz és 
més elevada ja que en la seva modelització s’hi suma un sinus amb aquesta freqüència.  
Les altres freqüències significatives són les freqüencies que resulten de multiplicar per 2, 
per 3 i per 4 la freqüencia principal de 25 Hz, és a dir, les freqüències 50, 75 i 100 Hz. 
Aquest fet es deu a que els sinus, segons el Teorema de Fourier, a la seva vegada estan 
formats de sumes de senyals sinusoïdals de freqüències múltiples a la seva freqüència. 
7.3.4.  Comparació amb les mesures reals de vibració 
En les Figures 7-32, 7-33 i 7-34, on es mostren els valors de les oscil·lacions de pressió en 
comparació amb els valors dels nivells de vibració mesurats damunt les canonades tal i 
com s’havia vist en l’apartat 7.1.2 , s’hi han afegit els valors de les oscil·lacions de pressió 
de les simulacions fetes amb la corba millorada. 
 
Fig. 7-32. Valors en percentatge per al punt 2C de la segona etapa. 
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Fig. 7-33. Valors en percentatge per al punt 2B de la segona etapa. 
 
Fig. 7-34. Valors en percentatge per al punt 2C’ de la segona etapa. 
De l’observació de les figures anteriors s’en extreu que les simulacions fetes amb la corba 
millorada s’ajusten força bé als valors de nivell de vibració mesurats. Cal destacar que 
s’ajusten amb la mateixa exactitud que s’hi ajusten els valors fets amb les simulacions fetes 
amb anterioritat, tot i així remarcar que en la simulació feta amb només el compressor C 
engegat les simulacions fetes amb la corba millorada no s’acaben d’ajustar als valors reals. 
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8. Impacte Mediambiental 
Tot el treball d’aquest projecte ha estat realitzat per mitjà d’un ordinador, des del qual s’ha 
buscat informació, s’ha mantingut contacte amb el tutor, s’han realitzat totes les simulacions 
amb la finalitat d’extreure’n resultats, s’han analitzat els valors i resultats obtinguts i 
finalment s’ha redactat la memòria. Degut a aquest fet, l’impacte mediambiental generat en 
la creació d’aquest projecte és molt baix. Tot i així, alguns aspectes s’han de tenir en 
compte: 
• Consum energètic d’electricitat degut a la il·luminació, la climatització i 
sobretot a l’ordinador, ja que pel fet d’haver estat fent servir el software 
Flowmaster®, en moltes ocasions les simulacions han trigat períodes llargs 
de temps a executar-se durant els quals l’ordinador estava engegat i 
treballant a ple rendiment. 
• Consum de paper, eines d’escriptura i tinta d’impressió entre d’altres estris 
d’oficina usats per a fer càlculs, esbossos, apunts i impressions d’aspectes 
relacionats amb el projecte. 
De totes maneres, aquest projecte ha estat dut a terme per a intentar simular el 
comportament de les vibracions sobre un circuit de canonades real. És per aquest fet que si 
aquest estudi serveix per a millorar el sistema de la planta de Spinneta Marengo podria 
comportar millores en quant a l’impacte mediambiental de la planta. Aquestes millores 
incidirien en el seu impacte mediambiental ja que s’evitarien els trencaments de canonades 
en la planta, reduint així la quantitat de peces noves que caldria fabricar i la quantitat de 
peces trencades que passarien a ser un residu. 
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9. Pressupost 
Per al que es refereix al pressupost d’aquest projecte, en la Taula 9-1 s’especifiquen les 
despeses associades i l’import final. 
 
Concepte Quantitat Preu Import 
Hores d’enginyer becari 360 hores 10€/hora 3600€ 
Material d’oficina - - 100€ 
Ordinador - - 1000€ 
Impressora - - 120€ 
Internet - - 100€ 
Consum d’electricitat - - 150€ 
Llicència educacional 
Flowmaster®3 1/3 600€ 200€ 
Llicència educacional 
SolidWorks® - - 100€ 
Llicència Microsoft Office - - 100€ 
Base Imposable 5470,00€ 
IVA (21%) 1148,70€ 
TOTAL 6618,7€ 
Taula 9-1. Pressupost detallat. 
                                               
3
 S’ha considerat una tercera part del valor total de la llicència ja que la mateixa ha estat 
utilitzada per altres persones al departament. 
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Conclusions 
En aquest treball de fi de grau s’ha utilitzat el programari de modelització fluidodinàmica 
Flowmaster® per a simular un sistema de refrigeració amb etilè. Mitjançant un model 
numèric unidimensional s’han aconseguit calcular les pulsacions de pressió generades pel 
sistema format per tres compressors de pistó. 
Els resultats obtinguts amb les simulacions no han tingut la precisió esperada per a poder-
los assimilar perfectament amb el comportament del sistema de refrigeració real, aquest fet 
bàsicament es deu a les simplificacions que s’han hagut de fer per a modelitzar els 
compressors i les canonades. Tot i així els resultats obtinguts ens han permès estudiar el 
comportament del sistema i fins i tot ens permeten fer recomanacions a l’empresa. 
En les simulacions fetes amb els compressors treballant en diferents fases se’n extreu que 
la millor combinació quan hi ha dos compressors engegats és que aquests treballin amb un 
diferencia de fase de 90 graus, i quan tots tres compressors estan engegats treballin amb 
una diferencia de fase de 45 graus. Aquestes diferencies de fase són les que fan que les 
oscil·lacions de pressió siguin mínimes i que el cabal vehiculat sigui lleugerament més 
elevat que en les altres combinacions de fases. Actualment la planta no compta amb cap 
sistema per a controlar aquestes diferencies de fase en el moviment oscil·latori dels 
compressors, és per aquest motiu que potser caldria estudiar la viabilitat de la implantació 
d’un sistema que controlés aquest fenomen. 
Per altra banda en les simulacions fetes on s’han variat lleugerament les diferències en les 
velocitats de gir dels motors d’inducció cal destacar que s’ha comprovat cada vegada que 
és reduïa la diferencia entre les velocitats de gir dels motors dels compressors el període, 
distància entre les màximes amplituds de les oscil.lacions, es multiplicava per dos, és a dir 
seguia una relació de proporcionalitat potencial. S’arriba a un període de 120 segons entre 
pics d’oscil·lació, valor observat en la planta real, quan la diferència de velocitats és de 0,25 
rpm. 
D’aquests resultats també cal destacar que quan s’engegaven tres compressors alhora, 
amb la mateixa diferencia sobre la velocitat de gir entre ells, s’observa que cada dos pics 
d’amplitud màxim, un té la mateixa amplitud que quan només hi ha dos compressors 
engegats, i l’altre té una amplitud superior. A més a més aquesta diferència d’amplituds és 
més accentuada en la segona etapa que en la primera. 
En les comparacions fetes entre els nivells de vibració mesurats en les canonades i les 
oscil·lacions de pressió simulades se’n conclou que presenten tendències similars entre si. 
De totes maneres hi ha alguns punts com per exemple el punt 1A o no hi ha una bona 
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correlació i altres punts com tots els de la zona C en els quals la correlació és molt bona. 
En les simulacions fetes per a estudiar els efectes d’engegades i aturades de compressors 
s’ha pogut comprovar l’existència de períodes transitoris, sobretot durant les engegades i 
també s’ha observat com les amplituds i períodes d’oscil·lació varien al engegar o aturar els 
compressors. 
Destacar també que en les simulacions fetes amb fonts de pressió per a simular els 
compressors les amplituds de les oscil·lacions són molt més elevades que en les primeres 
simulacions que s’han fet modelitzant els compressors amb fonts de cabal. D’aquesta 
manera s’ha aconseguit que les oscil·lacions de pressió siguin més pròximes a les reals, ja 
que en la primera modelització amb fonts de cabal les oscil·lacions eren molt petites. 
Finalment, de les simulacions fetes amb la corba millorada cal dir que els resultats 
expressen les mateixes conclusions extretes fins al moment però en aquestes s’ha millorat 
un aspecte, aquest és que s’ha aconseguit que els pics de pressió no acabin d’una forma 
tant punxeguda, sinó que aquests siguin més arrodonits, assimilant-se més als resultats 
reals. 
Per a acabar aquestes conclusions cal dir que aquest treball de fi de grau m’ha servit per 
aprendre en molts aspectes; en el funcionament dels sistemes de refrigeració, de sistemes 
de compressió i de sistemes de canonades, alhora que també he après a fer servir el 
programa de modelització simulació fluidodinàmica Flowmaster®. 
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Agraïments 
Als professors Xavier Escaler i Esteve Jou del Departamant de Mecànica de Fluids de 
l’Escola Tècnica Superior d’Enginyeria Industrial de Barcelona ja que sense la seva estada 
a la planta de Solvay Polimers de Spinneta Marengo a Itàlia i sense la seva ajuda aquest 
treball de fi de grau no hauria estat possible. 
Gràcies! 
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